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Рис. 8. Радиальные перемещения точки 6 (уточненный анализ) 
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УТОЧНЕННАЯ МОДЕЛЬ ВНЕШНЕГО ТРЕНИЯ  
ДЛЯ ПРУЖИН КЛАПАНОВ ДИЗЕЛЬНОЙ ТОПЛИВНОЙ АППАРАТУРЫ 
 
Введение. 
Современный этап развития техники отличает 
переход к выпуску высокотехнологичной и наукоём-
кой продукции. В дизелестроении это в первую оче-
редь относится к производству топливной аппарату-
ры, от совершенства которой в определяющей степе-
ни зависят экономические и экологические показате-
ли двигателя. Микронные допуски, использование 
высокопрочных материалов, предельная динамич-
ность и ранее отличали топливные системы от дру-
гих узлов дизеля и требовали привлечения совре-
менных методов для их динамического анализа и 
гидродинамического расчёта.  
Известны случаи, когда ошибки, допущенные 
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при динамическом 









«БелАЗ» на карьерах 
Якутии. Причиной отказа были поломки форсуноч-
ных пружин, что активизировало работы по созда-
нию методов их динамического расчёта. При этом 
вспомнили случаи, связанные с отказами новых дви-
гателей на китобойных судах; причинами отказов 
были нерасчётные колебания витков пружины плун-
жера топливного насоса, приведшие к отрыву ролика 
от кулачка и их последующему разрушению после 
соударения. Определённые коррективы в руково-
дства по проектированию были внесены, но, к сожа-
лению, широкого внедрения методов динамического 
анализа пружин дизельной топливной аппаратуры в 
инженерную практику не произошло до сих пор.  
Традиционные методы учёта динамических 
факторов, связанные с установлением соответст-
вующих коэффициентов запаса, основываются на 
опыте экспериментального исследования имеющих-
ся образцов и в настоящее время, в условиях перехо-
да к использованию принципиально новых узлов, 
оказались малоэффективными. Показательным явля-
ется то, что применение перспективного типа топ-
ливных систем с электронным управлением впры-
скивания увеличивает актуальность использования 
при их проектировании современных методов дина-
мического анализа цилиндрических пружин. В элек-
трогидроуправляемых форсунках по сравнению с 
аппаратурой традиционного типа число установлен-
ных клапанных пружин возрастает (иногда – в 2 - 3 
раза), а время срабатывания клапанов уменьшается 
на порядок.  
Отличительными особенностями разрабаты-
ваемых методов динамического анализа пружин яв-
ляются их универсальность (то есть применимость 
для анализа стальной пружины с предельно малым 
или большим индексом и числом витков, что осо-
бенно актуально для дизельных топливных систем), 
а также строгий учёт динамических факторов, 
влияющих на работу топливной аппаратуры. Эти 
особенности отвечают основным тенденциям разви-
тия дизелестроения, в частности, неизбежному по-
вышению сложности топливных систем, и позволят 
сохранить актуальность предлагаемых методов и в 
будущем. 
Цилиндрическая пружина клапана или форсун-
ки (в отличие, напр., от дизеля в целом) относится к 
тем динамическим объектам, для которых возможно 
полное математическое описание, базирующееся на 
непосредственном применении основных законов 
механики. Известно, что главным препятствием на 
пути создания замкнутого описания является неоп-
ределённость в моделировании сил трения. Для пру-
жин дизельной топливной аппаратуры в [1-3] эта 
проблема была решена в отношении двух видов тре-
ния – внутреннего (в материале) и граничного (в 
опорах), для чего было проведено комплексное экс-
периментальное исследование с записью осцилло-
грамм колебаний витков, а также определением тем-
пературы разогрева пружины при колебаниях. В [4] 
описан метод учёта внешнего трения и дана формула 
для коэффициента трения; однако, метод и формула 
не отвечают условиям работы всех клапанных пру-
жин топливной аппаратуры и требуют уточнения.  
Новые формулы для сил и коэффициентов тре-
ния получены расчётным путём на основе примене-
ния законов гидромеханики, что сохранило замкну-





Рис.1. Координаты  
сечения (перемещение, 
углы изгиба и кручения)  
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Постановка задачи 
В работе [4] использован традиционный подход 
к учёту внешнего трения при колебаниях пружин, 
основанный на применении формулы для силы лобо-
вого сопротивления со стороны обтекающего потока 
жидкости или газа. Матричная запись дифференци-
альных уравнений и граничных условий модели име-
ет вид: 
( ) (( / ) ) ( [ ]) ;
(( / ) )
           
      
 
T
M y y I B q f F q
C q I B y
,   (1) 
0 0( ) ( ) 0    y G q ;  0 0 0( ) ( ) ( )    y G q y t  
где ,y q  – векторы нормированных координат и 
обобщённых сил поперечного сечения пружины 
(рис.1);   – координата винтовой оси пружины, 
0 0 0[ ; ],      вi ; вi  – число рабочих витков; 
,M C – диагональные матрицы инерционных коэф-
фициентов и коэффициентов податливости; B – мат-
рица связи координат; I – единичная матрица; 
, G G – матрицы податливости опорных витков; 
, f – коэффициенты внешнего и внутреннего тре-
ния; [.]F  – оператор гистерезисного трения; 0y  – 
координаты движущейся опоры; t  – время. 
Силы и моменты внешнего трения, учитывае-
мые в уравнении (1), пропорциональны скоростям 
изменения координат; такое трение далее будем на-
зывать линейным. Заметим, что для  кручения и из-
гиба коэффициенты пропорциональности могут от-
личаться от  , однако, в силу малой величины соот-
ветствующих моментов трения, этим различием до-
пустимо пренебрегать.  
При описании внутреннего трения использова-
на гипотеза об его гистерезисной природе, которая 
подтверждена экспериментами [1,2]. Логарифмиче-
ский декремент внутреннего трения по результатам 
исследования пружин плунжеров и форсунок (без 
топлива в корпусе) составил 0.03 …0.04.  
Внешнее трение действует на пружины клапа-
нов и форсунок; значение коэффициента внешнего 
трения   в [4] было найдено линеаризацией форму-
лы из справочника [5] для силы сопротивления дви-
жению обтекаемого тела:  
     1 11 2/ /            T cpk V d d ,        (2) 
где 0.4k ; , T  - плотности топлива и стали; cpV  - 
средняя квадратичная скорость витков; 1,2d  - диа-
метральные зазоры между пружиной и стенками ка-
нала, в котором она установлена. 
Использованная модель приемлема для анализа 
пружины, размещённой в просторном резервуаре и 
навитой с большим межвитковым зазором. Для  ряда 
пружин дизельной топливной аппаратуры, указан-
ные допущения не выполняются, что приводит к не-
обходимости уточнения расчётных формул для оп-
ределения коэффициентов внешнего трения. 
 
Математическая модель демпфирования 
колебаний пружины в узком канале 
Величина внешнего линейного трения зависит 
не только от скорости витка пружины, но и от скоро-
сти и направления течения среды. Если пружина ус-
тановлена в широком резервуаре с жидкостью, то 
скорость движения среды принимается равной 0; 
именно такое предположение было использовано в 
[4]. Далее рассматривается случай размещения не-
подвижной опоры и большей части рабочих витков 
пружины в цилиндрическом глухом канале; здесь  
жидкость, вытесняемая движущимся витком, прохо-
дит через зазоры навстречу его перемещению.  
Схема движения витка пружины и обтекающей 
жидкости представлена на рис.2. На схеме вдоль оси 
пружины размещён вытеснитель, используемый во 
многих клапанах дизельной топливной аппаратуры. 
Если вытеснитель отсутствует, то выполнено соот-
ношение между величинами зазора и диаметров: 
2 / 2 / 2  h D d .                       (3) 
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Вывод формулы для силы лобового сопротив-
ления базируется на следующих допущениях: 
 жидкость принимается несжимаемой; 
 объёмной скоростью течения жидкости 
вдоль витка можно пренебречь; 
 сжатие и расширение жидкости при течении 
через зазоры 1, 2h  подчиняется закону Бернулли и 
теореме Борда (закону потерянных скоростей [6]). 
Обоснованием первого допущения является 
низкий перепад давлений в омывающей жидкости. 
Второе допущение связано с малым углом подъёма 
витков пружины (обычно он не превосходит 5 0), а 
также с тем, что площади каналов для течения жид-
кости в продольном и поперечном направлении 
имеют близкие значения; в силу этих причин проек-
ция соответствующей скорости течения на направле-
ние оси пружины оказывается пренебрежимо малой. 
Третье допущение при анализе аналогичных тече-
ний, возникающих, в элементах дизельной топлив-
ной аппаратуры [7,8], является общепринятым. 
Пусть прf  - площадь поперечного сечения ка-
нала, занимаемая фрагментом пружины   (рис.2), 
 
0.5   прf D d , 
а 1зазf  2зазf - площади соответствующих зазо-
ров, 
 1 1 1 / 2    зазf h D d h , 
 2 2 2 / 2   зазf h D d h . 
 Следствием несжимаемости является равен-
ство  
 1 2     пр пр p заз p заз тf u f f u ,    (4) 
где  p  - коэффициент расхода; 0.7...0.8 p . 
Из равенства (4) следует формула для коэффи-
циента  1 2/  с пр p заз p зазK f f f  увеличения ско-
рости в суммарном зазоре: 
 
    1 2 1 2 1 2
1/






D h h h h d h h
. 
Обозначим суммарную ширину зазоров зh , вы-
соту канала  кh  и «перекос» зазора  зh : 
1 2   зh h h ;  1 2   зh h h . 
Тогда   
 /

   
c
p з з к
d
K
h h h D
.                            (5) 
При установке пружины в тесном зазоре этот 
коэффициент достигает значения 3 … 4 и более; с 
учётом характерного значения скорости 1...2прu  
м/с максимальная скорость течения жидкости в зазо-
ре приближается к 10 м/с, чему, в соответствие с за-
коном Бернулли отвечает изменение давления на 
0.04 … 0.05 МПа. Малое изменение давления под-
тверждает правомерность допущения о несжимаемо-
сти жидкости и означает, что при движении пружи-
ны давление в зазоре не может снизиться до значе-
ний, приводящих к разрывам сплошности. 
Знаменатель формулы (5) определяет ширину 
зазора, эквивалентного имеющимся; величину этого 
эквивалентного зазора будем обозначать  *3h . 
На величину *3h  ширина внешнего зазора ока-
зывает более сильное влияние, чем внутреннего; для 
пружин с малым индексом площадь внутреннего 
канала 2зазf  оказывается меньшей (или несущест-
венно большей) площади 1зазf  и в том случае, когда 
отсутствует вытеснитель. 
Рис. 2. Схема течения жидкости при движении 
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В силу теоремы Борда и равенства (4) перепад 
давления P  жидкости при протекании через зазор 
*
3h  удовлетворяет равенству 
 2 /    p заз T пр прf P f u , 
или, что эквивалентно,    
   
2*
3/ 2 /   T пр прP d h u u . 
Используя это равенство, найдём силу давления 
 прf P  жидкости на фрагмент пружины и разделим 
полученную величину на массу фрагмента 
 22 / 4    прM d D ,                    (6) 
а также на скорость пружины прu . Полученная 
величина имеет размерность времени и, в соответст-
вии с формулой (1), является коэффициентом внеш-
него линейного трения  
     24 / / /       T c прK u d ; (7) 
ему отвечает логарифмический декремент зату-
хания колебаний 
     24 / / /           п T c п прd T K T u d , 
где пT - основной период колебаний пружины.  
При использовании формулы (7) в расчётном 
комплексе [4] скорость пружины прu  заменяется 
среднеквадратичным значением срV .  
При 1cK стеснённость потока увеличивает 
силу сопротивления  (по сравнению с (2)) в 5 и более 
раз. 
 
Расчёт коэффициента внешнего 
вязкого трения 
Покажем, что наряду с линейным трением на 
пружину действует ещё одна сила, связанная с отно-
сительным движением витков. По своему математи-
ческому описанию она  подчиняется модели вязкого 
трения Кельвина – Фойгхта, поэтому соответствую-
щую силу назовём силой внешнего вязкого трения. 
Уменьшение межвиткового зазора сопровожда-
ется движением жидкости в направлениях, перпен-
дикулярных к оси пружины (рис.4), что, влечёт из-
менение давления в зазоре. В результате на сечение 
витка слева и справа действуют силы давления жид-
кости. При равномерном изменении зазора по длине 
пружины (при медленных деформациях) равнодей-
ствующая сил давления на сечение витка равна ну-
лю, но в динамике зазор изменяется неравномерно, и 
эта равнодействующая нулю не равна. 
Для определения силы расположим ось коор-
динат, как показано на рис.3, и запишем уравнение 
изменения давления в зазоре между осью и витком:  






  h u V z , 
где V - скорость 
перемещения вит-
ка к оси, равная 
половине скорости уменьшения межвиткового зазо-
ра. 
Используем это равенство в уравнении (8) и 
получим: 
   2 2 2/ 2 / 2 / 2 /     Td dz P u z V z h ,     (9) 
где 2 2( )     h z r r z r ; r - половина меж-
виткового зазора h . 
В результате интегрирования (9) с учётом гра-
ничного условия ( ) 0P r  получаем  




   
    
          T
P r z r z
V
r r r r r z
. 
Интегрирование равенства по координате z в 
пределах сечения определяет среднее давление cpP : 
 h z
Рис.3. Течение жидкости  
при уменьшении  
межвиткового зазора 
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a - межцентровое относительное расстоя-
ние;  
1 / 1 /     a r r h d  (рис.4). 
Равнодействующая сила давления TF  зависит 
от скорости уменьшения межвиткового зазора справа 
и слева от сечения: 
   
( / 2);
2 2
    
    

пр
u x D u x D
V u x D
x
 
   
( / 2);
2 2
    
    

лев
u x u x D D
V u x D
x
 






   





F d D K x x
x x
. 
В ходе работы пружины межвитковый зазор и 
уменьшается и увеличивается; универсальная фор-




  TсрP V V K . 
Соответственно этому выражению изменяется 












F d D K
x x
.         (10) 
 
Используем формулу (10) для определения ко-
эффициента вязкого внешнего трения 1 .  
Этот коэффициент входит в операторное урав-
нение пружины, получаемое из системы уравнений 
(1) после исключения вектора обобщённых сил q :  
  1( )              M y y L y f F y y . 
Для этой цели находим величину силы сопро-
тивления для фрагмента пружины длиной / 2D : 
  3 4 2 2/ 8 / /          T TF d D K u x u x , 
и делим её на массу фрагмента прM  (см. (6)). 
В результате получаем ускорение торможения, 
связанное с действием вязкого внешнего трения 
   2 3 2 2/ / / /          тор Ty K D d y x u x . 
Учитываем, что ускорение, вызванное силой 
упругости, для простейшей модели пружины (экви-
валентного стержня) определяется формулой  
2 2 2/   упрy y x , 
где  - скорость звука в стержне, 4 /    в пi D T . 
Коэффициент 1  равен отношению ускорений: 
2 3 2
1 2 2
1 1   
           
  
T TD u DK K u
d x da a
, 
где /    u D u x - скорость изменения зазо-
ра. 
Учитываем формулу для скорости a и получа-
ем: 
   2 21 / 4 / /        п в TT i K u d .      (11) 
В завершении вывода получаем формулу для 
логарифмического декремента затухания (на основ-
ной собственной частоте 1 ): 
   2 21 1 1 / / /            п п в Td T T i K u d .   (12) 
Величина этого декремента, как правило, 
меньше величины d  декремента линейного трения: 
    
2
2
1 / / / 2 1      c вd d K K i ; 
при выводе было принято, что   срu V .  
Но квадратичная зависимость декремента вяз-
Рис.4. Зависимость коэффициента  
К от межвиткового зазора r  
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кого трения от частоты изменяет это соотношения 
для старших гармоник и интенсивно демпфирует все 
колебания из высокочастотной части спектра.  
Аналогичное замечание справедливо для срав-
нения внешнего вязкого трения с внутренним гисте-
резисным и сухим трением в опорах.  
 Показательным является то, что полученный 
коэффициент вязкого внешнего трения (как и коэф-
фициент линейного внешнего трения) определяется 
не вязкостью топлива, а его плотностью. Это объяс-
няется тем, что в рассматриваемом диапазоне зазо-
ров 0.01 h мм  силы инерции топлива во много 
раз превосходят силы вязкости. 
 
Пример динамического расчёта пружины 
обратного клапана 
Обратный клапан топливной аппаратуры, схема 
которого дана на рис.5, перемещается вместе с на-
гнетательным клапаном, а в 
конце рабочего цикла приот-
крывается для стравливания 
лишнего топлива и регулиро-
вания остаточного давления. 
Собственные перемещения 
обратного клапана малы, име-
ют невысокую интенсивность 
и не требуют использования 
динамических моделей для 
расчёта силы пружины.  
В то же время, интенсив-
ное перемещение нагнетатель-
ного клапана приводит к суще-
ственным вибрационным ко-
лебаниям пружины обратного клапана. Графики из-
менения силы пружины, действующей у опор, пока-
заны на рис.6. При расчётах учитывалось внутреннее 
гистерезисное трение (декремент 0.04) и сухое тре-
ние в опорах (декремент 0.03). 
Главной особенностью динамического анализа 
данной пружины является синхронное движение  
опор, чему соответствуют изменённые граничные 
условия в системе уравнений (1):  
0 0 0( ) ( ) ( )   y G q y t ;  0 0 0( ) ( ) ( )   y G q y t . 
Статическая деформация пружины остаётся по-
стоянной, а соответствующая ей деформационная 
динамическая задача из рассмотрения исключается. 
Следствием является постоянство суммарной силы, с 
которой пружина действует на корпус (рис.6). 
а 
 
Другой особенностью являлось то, что пружина 
обратного клапана установлена в тесном канале, по-
стоянно заполненном дизельным топливом, и имела 
б 
Рис.6. Колебания силы пружины обратного клапана 
топливного насоса дизеля КамАЗ-7405  при рабочих 
перемещениях нагнетательного клапана 
 
(сплошная линия - у нижней опоры, точечная  - у 
верхней опоры, пунктирная - пропорциональна пере-
мещению нагнетательного клапана). 
а – расчёт без учёта внешнего трения;  
б – учтено внешнее трение: линейное  
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малые межвитковые зазоры. Поэтому для расчета 
использована уточненная модель внешнего трения.  
Кроме того, в анализируемом случае стенки ка-
нала перемещаются синхронно с перемещением опор 
пружины. Для учёта этой особенности во всех фор-
мулах, где анализируется внешнее линейное трение, 
в том числе в формуле для коэффициента трения (7), 
используется относительная скорость витка 
 от пр опu u u , 
где опu  - скорость движения опор. 
Внешнее трение привело к дополнительному 
затуханию колебаний, но не смогло существенно 
ограничить высокую амплитуду колебаний, возни-
кающих при ударе несущего нагнетательного клапа-
на об своё седло. В результате расчёта выявлено за-
метное снижение силы пружины (соответственно, в 2 
и в 1.5 раза) от её статического уровня 0 22F H и, 
как следствие, несвоевременное открытие обратного 
клапана, что привело к отклонению уровня остаточ-
ного давления топлива от проектного значения. Экс-
периментальные данные, подтверждающие этот вы-
вод, приведены в [9]. 
 
Выводы 
1. Получена формула для определения коэффи-
циента внешнего линейного трения, действующего 
на пружину, установленную в тесном канале. 
2. Уточнена модель внешнего трения для пру-
жины, имеющей малый межвитковый зазор, и полу-
чена формула для коэффициента вязкого трения.  
3. Доказана актуальность уточнённой модели 
внешнего трения для динамического анализа обрат-
ных клапанов дизельной топливной аппаратуры. 
4. Показано, что колебания пружин служат  
причиной нестабильной работы обратных клапанов. 
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